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Для работ связанных с транспортировкой негабаритных тяжелых и сверхтяже-
лых грузов, передвижением тяжелых кранов, кран-башен, в технологическом оборудо-
вании ракетно-космической техники, судостроении и судоремонте, работ на плотинах, 
в горной и металлургической промышленности, на строительстве и т.д. используют 
специальные тяжелые многоосные агрегаты, передвигающиеся по рельсовому пути. 
Широкое применение специальных агрегатов в реализации международных про-
грамм, нужд народного хозяйства страны предопределяет широту их эксплуатации и в 
каждом случае конструктивное решение агрегатов определяет решаемыми функцио-
нальными задачами. 
Сложность создания и разработки ходовых колес и путей передвижения тяже-
лых агрегатов обусловлена значительными нагрузками, передаваемыми от ходовых ко-
лес на рельсовый путь. Действующие на путь нагрузки превышают статическое давле-
ние колес локомотивов более чем в 20 раз [1,2]. Опыт создания ходовой части агрегатов 
и путей для них со столь высокими нагрузками, не говоря уже о работе в условиях ма-
лых радиусов в плане, и в Украине, и за рубежом – небольшой. 
Это, в свою очередь, приводит к необходимости постановки и решения задачи 
контактной прочности ходовых колес тяжелых агрегатов и рельсовых путей, причем 
решение этих задач должно осуществляться в сопряженной постановке с учетом взаим-
ного влияния воздействия колеса на рельс и рельса на колесо. 
Известны многочисленные разработки «контактных» задач но, будучи разоб-
щенными спецификой частных условий, все эти разработки вылились в местные мето-
дики, не связанные между собой или даже противоречащие друг другу. Задачи на мест-
ное сжатие в каждой области применения развивались обособленно и в результате по-
лучены «контактные расчеты зубчатых колес», «контактные расчеты ходовых колес и 
рельсов», «контактные расчеты подшипников качения» и т.д. [3, 4, 5, 6, 7, 8, 9, 10, 11]. 
Эксперименты в области контактных задач проводятся различно. Такие экспе-
рименты, обычно связанные с оценкой износостойкости роликов и разных материалов, 
при разных нагрузках, при разных соотношениях качения и скольжения, при разных 
условиях смазки были проведены Трубиным, Серенсом, Грозиным, Вейем, Бакинге-
мом, Мерритом и др. 
Механика разрушения в контакте сложна и не может быть объяснена только 
расклинивающим влиянием смазки. Это очевидно особенно тогда, когда мы переходим 
к сухому контакту, когда перекатывание роликов происходит без смазки [12–15, 16, 
17]. Этот случай, представляющий собой интерес при анализе работы ходовых колес на 
рельсе, освещен в литературе слабее других, и объем посвященных ему экспериментов 
явно недостаточен. Поэтому соотношения, принятые в практике расчета зубчатых и 
червячных передач, не могут быть непосредственно перенесены в область сухого кон-
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такта [6]. Это относиться, по-видимому, и к области подшипников качения [18], где 
роль смазки иная, чем в зубчатых колесах. 
Приведенные соображения делают необходимым накопление эксперименталь-
ных данных и уточнение представлений о работе упругих тел в условиях сухого кон-
такта. 
Автором проведены испытания роликов при чистом качении и качении со 
скольжением. Ролики изготавливались двух типов – цилиндрические, шириной 5 мм, и 
выпуклые, шириной 10 мм, с разными радиусами кривизны контактной поверхности:  
r = 30, 20, 10мм. 
Ролики изготавливались по партиям из одной поковки и имели твердость НВ =  
= 1800, 2500, 4000, 5000 и 6000. Состояние рабочей поверхности соответствует шеро-
ховатости поверхности Rа = 0,025 мк. 
Пары роликов при разных нагрузках подвергались испытаниям на протяжении 
большого числа циклов нагружения. Деформации роликов измерялись на этапах 2, 5, 
10, 15, 20, 25, 30, 40, 50, 70, 100 тысяч и далее через каждые 100 тысяч циклов нагруже-
ния до N = 107, кроме ряда случаев, когда имели место N = 108–109 циклов. 
Контактные напряжения определялись по формуле (1) для цилиндрических ро-
ликов и (2) для выпуклых роликов [9]. 
 
 
2 23
э 1PE /R ,   (1) 
 
где К – коэффициент, зависящий от отношения R2/ R1, под R1 подразумевается большой 
радиус, под R2 – меньший; Р – нагрузка ходового колеса; Е – модуль упругости. 
 
 э 0,176 PE /BR,   (2) 
 
где В – полезная ширина рельса. 
Поведение цилиндрических и выпуклых роликов имеет некоторые особенности, 
на которых следует остановиться. 
После нагружения цилиндрических роликов ширина их начинает быстро увели-
чиваться. Этот процесс, в зависимости от величины напряжений э , протекает с раз-
личной интенсивностью, но через некоторое время устанавливается некоторое равно-
весное состояние (рис. 1). Из рисунка видно, что начальная ширина роликов В = 4,4 мм 
через 20000 оборотов увеличивается до 7 мм, через 40000 оборотов – до 7,5 мм, но 
дальше наблюдается исключительно медленное изменение ширины и можно считать, 
что при N = 50000–120000 ширина примерно одинакова. Эти ролики испытывались под 
нагрузкой Р = 6580 Н, что при В = 4,4 мм и Е = 2,0510-5 Н/мм дает нэ  = 52,5 Н/мм
2
. 
При начальной твердости НВ = 2000 имеем э /НВ = 2,6. 
После того, как установилась ширина В = 7,5 мм, расчетные напряжения снизи-
лись до нэ = 400 Н/мм
2, при этом кэ /НВ 2  . Увеличив нагрузку до Р = 7750 Н, мы по-
лучаем нэ  = 58,5 Н/мм
2
 и кэ  = 420 Н/мм
2, что дает кэ /НВ  = 2,1. Заметим, что ролики 
испытывались до N = 8,5·107 циклов, а ширина роликов В = 8,2 мм установилась уже 
при N = 60000 циклов. 
При испытании роликов (НВ = 3500) под нагрузкой Р = 4420 Н начальная шири-
на 4,3 мм увеличилась при N = 2·104 до 5,1 мм и осталась неизменной до 8,7·107. В этом 
случае нэ = 443 Н/мм
2
  1,8 НВ, кэ  = 405 Н/мм
2  
= 1,6 НВ.  
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Аналогичные испытания охватывают большое число пар роликов. Так как 
нагрузки и вызываемые ими напряжения велики, то процесс «раздавливания» начинал-
ся сразу после включения машины, но наклеп стабилизировал процесс, и, несмотря на 
очень большие деформации, мы не наблюдали разрушения поверхности после миллио-
нов циклов нагружения. 
Если напряжения назначались меньшими, то и ширина роликов устанавливалась 
ранее и была меньшей. 
Характерными в этих испытаниях оказались соотношения между контактными 
напряжениями, подсчитанными при установившейся ширине роликов, и начальной 
твердостью материала. 
 
 э /НВ = 0,247 - 1310
3НВ. (3) 
 
Эти данные нанесены на рис. 2 и, как видим, примерно отвечают линейной зави-
симости. 
При высоконагруженном состоянии в контакте испытуемых роликов металл по-
лучал пластические деформации, и ширина контакта увеличивалась вместе с числом 
циклов нагружения. Так как нагрузки велики и напряжение э  при первом нагружении 
больше предела текучести, имеем фазу "переменного равновесия", – в этих условиях не 
приходится говорить о возможности использования зависимостей теории упругости. 
Но далее, когда равновесие устанавливается, материал можно считать совершенно 
упругим. В этом случае возможно при нескольких допущениях использовать решение 
Герца. 
На всех цилиндрических роликах на рабочей поверхности наблюдаются дефекты 
типа микропиттинга, что указывает на усталостное разрушение тонких поверхностных 
участков от действия циклических контактных нагрузок. 
На рабочих поверхностях всех выпуклых роликов питтингообразование не 
наблюдается, наличие микротрещин не обнаружено. 
Ходовые колеса агрегатов, впрочем, как и кранов, локомотивов и т.д. работают в 
условиях качения при наличии тангенциального усилия и иногда явного скольжения. 
Имеются в виду приводные колеса, тангенциальные нагрузки которых вызывают упру-
гое, а иногда и видимое скольжение – буксование при разгоне, скольжении, при тор-
можении. В связи с прочностными расчетами ходовых колес тяжелых агрегатов пред-
ставляет интерес исследование работы роликов при качении со скольжением в услови-
ях сухого трения [9, 12, 14, 17, 19]. Изучению этого вопроса уделялось внимание на 
протяжении многих лет, однако и в настоящее время он исчерпывающе не освещен. 
Поэтому автором были проведены эксперименты с выпуклыми роликами. Для 
создания высоких напряжений в контакте ролики профилировались в поперечном 
направлении по радиусам r = 10, 15 и 20 мм. Нагрузка на ролики Р варьировалась в 
пределах от 0,3 до 1,3 кН, что создавало напряжения в них, близкие к напряжениям в 
реальных ходовых колесах подвижных агрегатов э = 200...500 Н/мм
2
. 
В случае применения роликов одного диаметра (в пределах 30…50 мм) за счет 
смены зубчатых колес скольжение на роликах составляло 10, 15, и 20 %, интерес же 
для исследования представляли скольжения порядка 1, 2, 3...10 %. Чтобы достичь таких 
величин скольжения, применялись ролики разных диаметров в паре, например, 48 и 50 
мм или 46 и 50 мм и т.д. 
Величина скольжения S определялась по формуле 
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 c
V
S
V
 , (4) 
 
где Vc – скорость скольжения; V – окружная скорость роликов. 
Скорость скольжения находится из выражения 
 
  c 1 1 2 2V n D n D
60

  , (5) 
 
где 1 2n и n  – числа оборотов в минуту первого и второго роликов. 
Например, пусть ролик диаметром 46 мм имеет 
1n = 425 об/мин, а ролик диамет-
ром 50 мм – 
2n = 385 об/мин. Полученная в эксперименте скорость скольжения 
 cV 425 4,6 385 5 1,57
60

     м/с, т.е. в процентах скольжение равно  
S % = c
V V
100 1,5%
V

  , причем 2 2V n D
60

 . 
Измеряя в каждом новые величины крутящего момента от трения Мт и учитывая 
что  
 
 
2
т
PD
М f
2
 , (6) 
 
где f – коэффициент трения, 
получили 
 
 т
2
2М
f
PD
 . (7) 
 
Располагая в ходе каждого опыта f  и S % для фиксированной внешней силы Р, 
меняя величину скольжения S, строим график (рис. 3) при различных нагрузках  
 
 f  = (P10-8 + 0,0005) S 2 + S(0,0095 – P10-6 ) + 0,1499P10-0,111. (8) 
 
Из рис. 3 видно наличие минимума, но при увеличении параметра  
S (f > fmin) коэффициент трения скольжения увеличивается и может стать очень боль-
шим. 
В проведенных экспериментах изучалось поведение соприкасающихся элемен-
тов при циклическом нагружении, формирование поверхностей контакта и соотноше-
ние этих поверхностей с «теоретическими», размеры которых могут быть определены с 
помощью известных зависимостей Герца [9, 20]. 
Исследование поверхности качения роликов показало, что при высоконапря-
женном состоянии в контакте возникали пластические деформации, и ширина контакта 
увеличивалась вместе с числом циклов нагружения. Этот процесс в зависимости от ве-
личины напряжений и скольжения протекал с различной интенсивностью. Однако че-
рез определенное время устанавливалось некоторое равновесное состояние, интенсив-
ность накопления остаточных деформаций замедлялась, а ширина контактной дорожки 
роликов стабилизировалась после 2·104 циклов и сохранялась неизменной вплоть до 
появления питтинга (рис. 1). 
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При качении роликов каждый цикл нагружения вносил в процесс деформирова-
ния контактной дорожки свой вклад – уширяется, изменяется форма «мгновенной» 
площадки [14, 17, 21, 22]. Соответственно изменяется закон давления на контактной 
площадке – в контактирующем слое материала развиваются усталостные трещины и 
это дает основание вести расчеты на прочность по нагружениям на поверхности кон-
такта, хотя при цементации и других видах обработки металла может иметь место 
сложное напряженное состояние, ответственное за образование трещин под контактной 
площадкой, – автор не связывает этот момент с оценкой прочности по «глубинным» 
напряжениям сдвига принятой некоторыми специалистами [22, 23] в расчетах зубчатых 
колес, ходовых колес и пр. В конкретных расчетах оперируем интегральными парамет-
рами, влияние же неровностей поверхностей может быть учтено корректирующим ко-
эффициентом, как то имеет место при расчетах на прочность при изгибе, кручении. Та-
ким образом, практика контактных расчетов представляется вполне убедительной, чем 
не исключаются дополнительные исследования специальных случаев контакта. 
 
 
Рисунок 1 
а – Зависимость B = f(logN, P);  
б – Приспосабливаемость материала при циклическом нагружении 
а. 
При Р = 7500 Н   В = 0,4367logN3 – 4,12logN2 + 12,703logN – 4,62 
При Р = 6580 Н   В = 0,255logN3 – 2,535logN2 + 8,32logN – 1,64  
При Р = 4420 Н   В = 0,1533logN3 – 1,365logN2 + 3,9217logN – 1,29  
 
ИНТЕГРИРОВАННЫЕ ТЕХНОЛОГИИ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 
_________________________________________________________________________________ 
Интегрированные технологии и энергосбережение 3’2007 102 
 
Рисунок 2 – График изменения соотношения НВэ  в функции  
твердости для роликов: , о – цилиндрических и выпуклых 
 
 
  
Рисунок 3 – Зависимость коэффициента трения f  от S при различных нагрузках 
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